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1.1 自動車産業の歴史と取り巻く環境 1        




車は，1876 年にニコラウス・アウグスト・オットー（Nikolaus August Otto）によって開発さ
れた 4 ストローク・エンジンと 1885 年頃からのゴットリープ・ダイムラー（Gottlieb 
Daimler），カールベンツ（Karl Benz）らによるエンジンの走行機械への応用によって，
その原型が作られ，約 120 年あまり経った現在においてもその基本原理が適用 1)され
ている．現在では，自動車の需要は先進国だけでなく発展途上国にまでも広がってお
り，2004 年度の全世界での自動車生産台数は，乗用車 44,099,632 台，トラック・バス
19,856,783 台で，計約 6,400 万台の規模 2)となっている．また全世界の四輪車の保有












が求められている．環境保護に対しては，1997 年に京都で開催された COP3 会議
（The 3rd Session of the Conference of the Parties to the United Nations Framework 
Convention on Climate Change）で締結された「京都議定書」に基づき 2010 年度の温
室効果ガス排出量を基準年（1990 年）比 6％削減することである．図 1-15)に示すように，


































































































































































































第 2 番目の技術課題は，1973 年，1978 年に起きたオイルショック，米国で 1990 年
以降に制定された CAFE（Corporate Average Fuel Economy：27.5 mile/gallon）規制，
PNGV（Partnership for New Generation of Vehicle：80 mile/gallon）プロジェクトに対応





高強度鋼板 12)，焼付硬化特性を有する BH（Bake Hardening）高強度鋼板 13)-16)，飛躍
的に深絞り性を向上させた極低炭素 IF（Interstitial Free）型高強度鋼板 17)-20) などが
開発された． 
第 3 番目の技術課題は，交通事故の多発を背景として，1968 年に米国で安全規制
FMVSS（Federal Motor Vehicle Safety Standards）が施行され，この規制に対応するた
めに自動車の衝突安全性を向上させることであった．そこで，この技術課題に対して，
高強度鋼板の車体部品への適用が急速に加速した． 
第 4 番目の技術課題は，1978 年に提示されたカナダコード 21)などの寒冷地域にお
ける融雪塩による鋼板腐食を防止することであった．この技術課題に対し，合金化溶
融亜鉛メッキ鋼板 22)-25) 「GA」（Galvannealed ）をはじめとする各種表面処理鋼板が開
発された． 
自動車産業界を取り巻く最近の技術課題としては，1.1 節で論じたように第１には








































































































































Table 1-1. Requirement performances of various parts35)． 
Performance  Parts 
Name Rigidity Dentability Fatigue Crash 
Outer 
Panels 
Door ◎ ○ △ ○ 
Inner 
panel  
Floor ◎ △ ○ ○ 
Cross member   ○ ◎ 
Side member   ◎ ◎ 
Structural 
Parts 





△：Less than ○ 



























ては，NASVA41）（National agency for Automotive Safety & Victims’ Aid）ならびに
NHTSA42)（National Highway Traffic Safety Administration）では，衝突速度 55 km/h
程度で，剛体バリアに車の前部がすべてバリア部に重なる（フルラップ）衝突条件を設
定しているのに対して，EURO-NCAP43）（European New Car Assessment Program）なら
びに IIHS44)（Insurance Institute for Highway Safety）では，その衝突速度よりも速い 64 
km/h の速度で，車の前部の一部が変形体のバリア部に重なる（オフセット）衝突条件
10 1.5 衝突安全性とその技術開発 
を設定している．一方，側面衝突条件は，NASVA41），EURO-NCAP43）および IIHS44)が
衝突速度 50 km/h で，車側面に可動台車が衝突する条件を設定しているのに対して，













が要求されるようになってきている．図 1-7 に，RCAR47) （Research Council for 
Automobile Repairs）にて制定された軽衝突時の補修性を評価する衝突試験条件の
模式図を示す．ここでは，車の前面・後面が，車の長手方向に対し，10 deg.方向に速
















1.5 衝突安全性とその技術開発 11        
Table 1-2. Crash assessment procedure. 
Facilities  Test procedure Detail conditions 
Front Impact Test Rigid Barrier, Full Lap, V=55km/h NASVA 
(JAPAN) Side Impact Test Moving Barrier, V=50km/h 
Front Impact Test Rigid Barrier, Full Lap, V=56km/h NHTSA 
(US) Side Impact Test Moving Barrier, V=62km/h 
Front Impact Test Deformable Barrier, Offset, V=64km/h EURO-NCAP
(EU) Side Impact Test Moving Barrier, V=50km/h 
Front Impact Test Deformable Barrier, Offset, V=64km/h IIHS 















(a) Front offset impact test               (b) Side impact test 
Fig. 1-6. Procedure of impact test in EURO-NCAP43). 
12 1.5 衝突安全性とその技術開発 
 
(a) Frontal test                     (b) Rear test 
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 Fig. 1-8. Schematic drawing of structural parts to protect passenger by absorbing  













Fr. upper rail 

















       (a)Current         (b)Developed(Double dash panel) 
























Deformation Controlling deformation 

































Side member (Frame) Bumper reinforcement (BMP.)
Crash-box（CR-BOX）






























 Fig. 1-11. Schematic drawing of the load-displacement responses of hat channeled  









Idealized load history 
Real load history 
Maximum load limited by 
 the strength of other part  
1.6 衝撃エネルギー吸収機構と従来の研究 17        
 
Fig. 1-12. Schematic drawing of the comparison of cross sectional shape before and 



















Fig. 1-13. Schematic drawing of deformation mode and load-displacement 
responses of hat channeled box during axial collapsing. 
Ridge line Width of plane 
Original 
Added axial impact load
Wavelength of plastic buckling (Pitch) 


















材が座屈する際に生じるピーク荷重，平均荷重は，円筒の肉厚 t と半径 r の比 t/r と






エネルギー吸収量は，板厚の 5/3 乗，断面の一辺の長さの 1/3 乗，および降伏応力














































(a) TOYOTA/ CROWN     (b) Peugeotou Citroën/407 




Crash bead Crash bead
Impact load direction

































1.6 衝撃エネルギー吸収機構と従来の研究 21        
害物（非熱的障害物）の割合が多く，軟質な鋼板（軟鋼板）に比べ，ひずみ速度依存
性が小さいことが報告されている． 






























Fig. 1-15. Comparison of strain rate sensitivity of yield strength, YS between  
mild steel and 590MPa-HT. 
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第２章 薄肉正多角形部材の塑性座屈挙動 
に及ぼす断面形状因子の影響 










































図 2-１に，正 6 角形部材を例として，本研究で扱った薄肉多角形部材の模式図を




変位をδ，変形荷重 F のｎ番目の極大値を Fn とし，δ＝ 0～160 mm での荷重 F の平
均値を Fave とした．また，部材に生じた座屈の個数（座屈波長）を Db とした．なお，下付
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2.3 解析方法 
2.3.1 解析モデル 






図 2-2 に全体解析モデルの概観を示す．最初に，稜線数 Nr が塑性座屈挙動に及
ぼす影響を検討するために，外接円半径 R を 60 mm に固定し，稜線数 Nr を 4～18 の
場合について解析を行った．次に，平面部幅 Wp が塑性座屈挙動に及ぼす影響を検
討するために，外接円半径 R ＝30, 60, 120 mm，稜線数 Nr ＝4, 6, 8 の場合につい
て解析を行った．なお，いずれのモデルにおいても，稜線部の曲率半径 Rr は，4 mm，
部材長さ H は 220 mm とした． 
図 2-3 に部分解析モデルの概観を示す．部分解析モデルでは，稜線部円弧長 Lr
が塑性座屈挙動に及ぼす影響を検討するために，稜線部の曲率半径 Rr ＝4 mm，稜
線部の内角θ＝30～150 deg.の場合について解析を行った．平面部幅 Wp（部分解析
モデルの辺長さ）は十分に長い 100 mm とし，a，b で設定する境界条件が稜線部の塑
性座屈挙動に影響を与えないように配慮した．また，部材長さ H は 100 mm とした． 












Fig. 2-2. Global FEM model of thin-walled polygonal shell member (Nr＝8). 
Rigid Wall 
V＝15km/h 
















解析には，自動車の構造部材として一般に広く使われている JSC590Y13)相当の 590 
MPa 級の複合組織型高張力鋼板を想定した材料特性を用いた．図 2-4 に JIS5 号試
験片を用いた静的な引張試験（ひずみ速度 10-3s-1）にて得られた相当応力－相当塑




検力ブロック式の高速引張試験機 14)によってひずみ速度を 10-2 から 103 s-1 まで変化




み関係を決定した．表 2-1 に解析に用いた材料定数の一覧を示す． 
 
 












































Fig. 2-4. Equivalent stress - equivalent plastic strain curve of the material 
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Table 2-1. Mechanical properties of the material. 
Material grade JSC590Y13） 
Young’s modulus         E [GPa] 206 
Poisson’s ratio            υ 0.30 
Yield stress              YS [MPa] 250 
D [1/s] 2.14×105 Cowper-Symonds 






の a，b 部は，x 軸方向並進成分以外のすべての変位を拘束した上で，衝突端側，固
定端側に全体解析の場合と同様の境界条件を与えた．また全体解析の場合の圧壊
量は 160 mm とし，部分解析の場合は 30 mm とした． さらに，要素分割は 2 mm×2 
mm を基本条件とし，非軸対称の座屈モードの変形挙動ならびに細かい座屈しわを表
現できるように配慮した．なお，使用した要素はいずれも Belytschko-Wong-Chiang12)




2.4.1 稜線数 Nr の影響 
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ことが示唆された． 
図 2-7 に外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝4～18 の場合の全体解析モデルの解
析結果をまとめたものを示す．図中で，横軸は稜線数 Nr，縦軸は単位周長あたりの荷
重 F の載荷点変位δ＝0～160 mm の領域での平均値 Fave/L である．図 2-7 に示すよ
うに，平均荷重 Fave/L は稜線数 Nr の増加に伴って上昇し，Nr＝12 の条件で最大とな
った後，低下する傾向を示した．また，6≦Nr≦16 の条件で円筒部材よりも優れた平均
荷重を示すことも判明した． 
図 2-8 に，半径＝60 mm の円筒部材，外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝4，8，12
の場合の全体解析モデルの載荷点変位δ＝30，80，120 mm の変形図を比較して示
す．図から，本解析条件の円筒部材（半径＝60 mm，板厚 t＝1.6 mm）は，半径の板厚
対する比が小さいことを反映して，変形途上で座屈モードが対称から非対称に変化す
ることがわかる．また，多角形部材の座屈しわの生成挙動は，稜線数 Nr によって変化




































Fig. 2-6. Comparison of load-displacement responses obtained by the global  

















Fig. 2-7. Effect of the number of ridgelines, Nr, on the average load, Fave/L, 
obtained by the global analysis models. 
 
 







































































      (a) Cylindrical shell     (b) Nr＝4        (c) Nr＝8        (d) Nr＝12 
Fig. 2-8. Comparison of deformation modes obtained by the global 
analysis models with respect to the number of ridgelines, Nr. 
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2.4.2 平面部幅 Wp の影響 
図 2-9 に外接円半径 R＝30，60，120 mm，稜線数 Nr ＝8 の場合の全体解析モデ
ルの解析結果を示す．図中で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は単位周長あたりの荷重
F/L である．また，実線，破線，点線はそれぞれ外接円半径 R＝30，60，120 mm の場
合の解析結果であり，それぞれ平面部幅 Wp＝21.5，43.0，86.0 mm に相当する．図
2-9 から，荷重－変位曲線の形態が平面部幅 Wp に強く依存することがわかる．また，
前節での検討と同様，荷重極大点に着目すると，平面部幅 Wp の増加に伴って，極大
点での荷重は小さくなりその波長は長くなることがわかる． 
図 2-10 に外接円半径 R＝30，60，120 mm，稜線数 Nr＝4，6，8 の場合の全体解析
モデルの解析結果をまとめたものを示す．図中で，横軸は平面部幅 Wp，縦軸は単位
周長あたりの荷重 F の載荷点変位δ＝0～160 mm の領域での平均値 Fave/L および
座屈ピッチ（座屈波長）Db である．図 2-10 に示すように，稜線数 Nr が異なる場合にお
いても，平面部幅 Wp が短くなると平均荷重 Fave/L は上昇し，座屈波長 Db の短い変形
形態が得られることが判明した．すなわち，稜線数 Nr によらず平面部幅 Wp を短くする
と，座屈波長 Db が短い変形形態が得られ，衝撃吸収性能が向上することが示唆され
た． 































Fig. 2-9. Comparison of load-displacement responses obtained by the global 
















Fig. 2-10. Effect of the width of plane, Wp, on the average load, Fave/L, and the 
buckling cycle, Db, obtained by the global analysis models. 
 
 
















 R=30 mm(Wp=21.5 mm)
 R=60 mm(Wp=43.0 mm)






































































            (a) R＝60 mm   (b) R＝120 mm  (c) R＝60 mm   (d)R＝120 mm 
              Wp＝56.1 mm   Wp＝112.2 mm  Wp＝43.0 mm   Wp＝86.0 mm 
              Nr＝6          Nr＝6          Nr＝8         Nr＝8 
Fig. 2-11. Comparison of deformation mode obtained by the global analysis 
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2.4.3 稜線部円弧長 Lr の影響 
次に，多角形部材の断面を平面部とともに構成する稜線部の形状が，塑性座屈挙
動に及ぼす影響を検討するため，図 2-3 に示す部分解析モデルの検討を行った． 
図 2-12 に稜線部の内角θ＝30，60，150 deg.の場合の部分解析モデルの解析結
果を示す．図中で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は荷重 F である．また，実線，破線，
点線はそれぞれ稜線部の内角θ＝30，60，150 deg.の場合の解析結果であり，それ
ぞれ稜線部円弧長 Lr＝7.73，6.93，2.07 mm に相当する．図 2-12 から，荷重 F は，載
荷点変位δの増大に伴い上昇しδ＝1 mm 未満の微小変位にて最初の極大値 F1をと
り，その後 2 番目の極大値 F2（最大値 Fmax）をとった後，低下する傾向を示すことがわ
かる．この際，極大値 F1 は稜線部円弧長 Lr によらず一定であるが，Fmax は稜線部円弧




軸は稜線部円弧長 Lr，縦軸は荷重 F の最大値 Fmax である．図 2-13 からわかるように，
最大荷重 Fmax は Lr の増加に伴って増大することが認められ，稜線部の座屈荷重は稜
線部円弧長 Lr に支配されることが判明した．ここで，第１ピークでの荷重 F1 が稜線部
円弧長Lrによらずほぼ一定であるにもかかわらず，最大荷重Fmaxに差異が生じた理由
について考察する．部分解析モデルでは，図 2-3 中の a,b 部は，y および z 軸方向の
変位を拘束しているため，変形初期には稜線部円弧長 Lr によらず同様の弾性変形が
生じている．これにより，弾性座屈への分岐荷重に相当する F1は稜線部円弧長Lrによ







円弧長 Lr が長いほど座屈荷重は高くなると言える．すなわち，稜線部円弧長 Lr を大き
くすることによって，高い荷重を得ることができ，優れた衝撃吸収性能を有する部材を
実現できる．また，稜線部円弧長 Lr は本モデルのように稜線部の曲率半径 Rr が一定
の場合には，稜線部の内角θを制御することによって座屈荷重を調整することも可能
である．第 3 章にて座屈挙動と稜線部円弧長 Lr の関係について詳細に後述する． 














Fig. 2-12. Comparison of load-displacement responses obtained by the partial 

















Fig. 2-13. Effect of the arc length of ridgelines, Lr, on the maximum load, Fmax, 
obtained by the partial analysis models. 
 
 































 θ=30 deg.(Lr=7.73 mm)
 θ=60 deg.(Lr=6.93 mm)
 θ=150 deg.(Lr=2.07 mm)
F1
F2(=Fmax)
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2.4.4 平面部幅 Wp と稜線部円弧長 Lr の最適設計 
前節までの検討で，薄肉正多角形部材の塑性座屈挙動に影響を及ぼす形状パラ
メーターの影響を明らかにすることができた．ここでは，2.4.1 で用いた外接円半径 R 
＝60 mm の正多角形部材の解析結果を再度用いて，衝撃吸収性能に優れた多角形
部材を得るための最適設計（平面部幅 Wpと稜線部円弧長 Lrの最適化）について検討
する．また，稜線数 Nr が衝撃吸収性能に及ぼす影響についても再度考察する． 
図 2-14 に，外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝12，平面部幅 Wp＝28.92 mm, 稜
線部円弧長 Lr＝2.09 mm の正 12 角形部材と，外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝
16，平面部幅 Wp＝21.50 mm, 稜線部円弧長 Lr＝ 1.57 mm の正 16 角形部材の荷重
－変位曲線を比較した結果を示す．図から，Nr＝16 の部材では，Nr＝12 の部材に比
べて，δ<100 mm の領域においては，短い座屈波長で変形が進行していることがわか
る． 一方，δ>100 mm の領域においては，Nr＝12 の部材がδ<100 mm の領域と同等
の荷重で変形が進行しているのに対し，Nr＝16 の部材では，荷重の極大値が徐々に
小さくなっていくことがわかる．これは，Nr＝16 の部材では，低変形領域においては，
Nr＝12 の部材に比べて平面部幅 Wp が小さいために，短い座屈波長で変形が進行す
















Fig. 2-14. Comparison of load-displacement responses between dodecagon  
(Nr＝12) and hexadecagon (Nr＝16) models. 
















 Nr=12,Wp=28.92 mm, Lr=2.09 mm
 Nr=16,Wp=21.50 mm, Lr=1.57 mm
46 2.4 解析結果および考察 
  
 図 2-15 に外接円半径 R＝30 mm，稜線数 Nr＝8，平面部幅 Wp＝21.50 mm, 稜線
部円弧長 Lr＝3.14 mm の正 8 角形部材と外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝16，平
面部幅 Wp＝21.50 mm, 稜線部円弧長 Lr＝1.57 mm の正 16 角形部材の荷重－変位
曲線を比較した結果を示す．図から，平面部幅 Wp が等しいことを反映して，Nr＝8 の
部材と Nr＝16 の部材では，ほぼ同等の座屈波長で変形が進行していることがわかる．





域(Nr≦12)では，Nr の増加に伴って平面部幅 Wp が減少し座屈波長が短くなるため，
平均荷重 Fave/L は上昇する傾向を示したと言える．一方，稜線数 Nr が過度に大きい
領域(Nr>12)では，Nr の増加に伴って稜線部円弧長 Lr が減少し稜線部の剛性が小さく
なるため，平均荷重 Fave/L は低下する傾向を示したと言える ．すなわち,優れた衝撃
吸収性能を有する薄肉多角形部材を設計するためには，下記のような考慮が必要で
ある． 
（１） 座屈波長を短くするために平面部幅 Wp を十分に小さくとる． 















Fig. 2-15. Comparison of load-displacement responses between octagon (Nr＝8)  
and hexadecagon (Nr＝16) models. 
















 Nr=8,Wp=21.50 mm, Lr=3.14 mm
 Nr=16,Wp=21.50 mm, Lr=1.57 mm




図 2-16 に，解析を行った全ての部材の平面部幅 Wp と単位周長あたりの平均荷重
Fave/Lとの関係を示す．図中で，○はLr>3.0 mm，●は2.0mm<Lr<3.0 mm，●は Lr<2.0 
mm，破線は円筒部材の解析結果である． 
本研究では，自動車用構造部材への適用を前提に解析条件を設定したが，図から
わかるように，平均荷重 Fave/L は概ね平面部幅 Wp に依存し，Wp <50 mm の範囲に設
定することで，円筒部材よりも優れた衝撃吸収性能が得られることが明らかになった．
ただし，Wp<50 mm の範囲においても，稜線部円弧長 Lr が小さい場合には，座屈挙動
の安定性を維持できず，Lr<2.0 mm の範囲において，平均荷重 Fave/L は，Lr>3.0 mm
の場合に比べて著しく低下し，その傾向は，Wp<20 mm の範囲で非常に顕著であった．
すなわち，本研究で扱った部材に関しては，平面部幅 Wp を 20～50 mm 程度とし，稜




































Fig. 2-16. Effect of the width of plane, Wp, and the arc length of ridgelines, Lr,  
on the average load, Fave/L. 
 
 






（１） 薄肉多角形部材の塑性座屈波長は，平面部幅 Wp によって一意的に決定され，
Wp が小さいほど座屈波長は短くなる． 
（２） 薄肉多角形部材の塑性座屈荷重は，稜線部円弧長 Lr によって一意的に決定さ
れ，Lr が大きいほど座屈荷重は高くなる． 











Lr > 3.0 mm
2.0 mm < Lr <3.0 mm
Lr < 2.0 mm
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第 3 章 薄肉正多角形部材の塑性座屈挙動 
に及ぼす板厚の影響 
3.1 緒 言 
薄肉多角形部材を対象として，薄肉で優れた衝撃吸収性能を示す部材を実現する













ヒンジの減少の原因になる Non-Compact モードが現れる 10)ことなどが明らかにされて
いる．さらに，進行性座屈にて吸収できうるエネルギー量（平均座屈荷重）に及ぼす板









2 章で検討した断面形状パラメーターの平面部幅 Wp，稜線部円弧長 Lr と板厚 t との
相互作用についても考察した．なお検討には FEM を用い，個々の因子の影響を定量
化するとともに，薄肉多角形部材の設計指針を提示することを目的とした． 
52 3.2 対象部材の概要 
3.2 対象部材の概要 
図 3-1 に正 6 角形部材を例として，本研究で扱った薄肉多角形部材の模式図を示
す．ここでは，正多角形部材の板厚を t，外接円半径を R，全長を H，稜線数を Nr ，
稜線部の曲率半径 Rr によって形成された稜線部の円弧長を Lr(＝2πRr/Nr)，平面部
幅（稜線間の距離）をWp，断面周長をL（＝Nr（Lr＋Wp））とし，板厚tとそれぞれの形状
パラメーターが塑性座屈挙動に及ぼす影響について検討した．この際，部材に作用
する荷重を F，載荷点変位をδとし，δ＝0～160 mm での荷重 F の平均値を Fave とし
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3.3 解析方法 
3.3.1 解析モデル 
本章では，動的陽解法汎用 FEM コード Pam-Crash ver.2001.112)を用い，板厚 t と
それぞれの断面形状パラメーターが塑性座屈挙動に及ぼす影響を明らかにすべく多
角形部材について検討を行った．ここでは，部材軸方向である x 軸方向に,速度 V=15 
km/h（4.17 m/s）にて剛体壁を衝突させ，部材が生じる塑性座屈挙動を評価した．  
図 3-2 に検討に用いた数値解析モデルの概観を示す．最初に，塑性座屈挙動に
及ぼす板厚 t の影響を検討するために，外接円半径 R を 60 mm，稜線数 Nr を 8 に固
定し，板厚 t＝1.0，1.6，2.0 mm の場合について解析を行った．次に，平面部幅 Wp と
板厚 t との相互作用を検討するために，外接円半径 R＝30, 60, 120 mm，稜線数 Nr
＝4, 6, 8（Wp＝21.5～153.7 mm），板厚 t＝1.0，1.6，2.0 mm の場合について解析を行
った．さらに，稜線部円弧長Lrと板厚tとの相互作用を検討するために，外接円半径R
を 60 mm に固定し，稜線数 Nr＝4～18（Lr＝1.40～6.28 mm），板厚 t＝1.0，1.6，2.0 
mm の場合について解析を行った．なお，いずれの解析においても，稜線部の曲率半
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3.3.2 材料特性 
 解析には，第 2 章と同じ JSC590Y13)相当の 590 MPa 級の複合組織型高張力鋼板を
想定した材料特性を用いた．表 3-1 に解析に用いた材料特性の一覧を示す． 
 
Table 3-1. Mechanical properties of the material. 
Material grade JSC590Y13) 
Young’s modulus           E[GPa] 206 
Poisson’s ratio             υ 0.30 
Yield stress               YS [MPa] 250 
D[1/s] 2.14×105 Cowper-Symonds 






はすべての自由度を拘束した．また，試験体の圧壊量は 160 mm とした．さらに，要素
分割は 2 mm×2 mm を基本とし，細かい座屈しわを表現できるように配慮した．また，






3.4.1 板厚 t の影響 
 図 3-3 に外接円半径 R＝60 mm，稜線数 Nr＝8，板厚 t＝1.0，1.6，2.0 mm の場合
の解析結果を示す．図中で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は単位断面積あたりの荷重
F/Ltである．また，実線，破線，点線はそれぞれ板厚t＝1.0，1.6，2.0 mmの場合の解
析結果である．図から，板厚 t＝1.6，2.0 mm の場合には，最初の荷重極大点以降に
おいても極大点が明瞭であるのに対して，板厚 t＝1.0mm の場合には，載荷点変位δ
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＝30mm 以降において極大点は不明瞭であり荷重変動は小さいことがわかる．また，
断面積で規格化しているにもかかわらず，極大点における荷重 F/Lt は，板厚 t によっ
て変化することがわかる． 
以上の結果から，薄肉多角形部材の塑性座屈過程における荷重履歴は，第 2 章で




















Fig. 3-3. Comparison of load-displacement responses obtained by finite element  


























 t =1.0 mm
 t =1.6 mm
 t =2.0 mm
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3.4.2 板厚 t と平面部幅 Wp の相互作用 
図 3-4 に外接円半径 R＝30，60，120 mm，稜線数 Nr＝8，板厚 t＝1.0 mm の場合
の解析結果を示す．図中で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は単位断面積あたりの荷重
F/Lt である．また，実線，破線，点線はそれぞれ外接円半径 R＝30，60，120 mm の場
合の解析結果であり，それぞれ平面部幅 Wp＝21.5，43.0，86.0 mm に相当する．図か
ら，Wp＝43.0，86.0 mm の場合には，最初の荷重極大点以降に明瞭な極大点が認め
られないのに対して，Wp＝21.5 mm の場合には，荷重極大点は明瞭であり，極大点で
の荷重 F/Lt も Wp＝43.0，86.0 mm の場合に比べて著しく大きいことがわかる．すなわ
ち，薄肉の板厚t＝1.0 mmにおいても，平面部幅Wpを低下させると，荷重の極大点が

















Fig. 3-4. Comparison of load-displacement responses obtained by finite element  























 R=30 mm(Wp=21.5 mm)
 R=60 mm(Wp=43.0 mm)
 R=120 mm(Wp=86.0 mm)
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図 3-5 に外接円半径 R＝30，60，120 mm，稜線数 Nr＝4，6，8，板厚 t＝1.0，1.6，
2.0 mm の場合の解析結果をまとめたものを示す．図中で，横軸は平面部幅 Wp ，縦
軸はδ＝0～160 mm の領域での単位断面積あたりの平均荷重 Fave/Lt である．また，
実線，破線，点線は，それぞれ板厚 t＝1.0，1.6，2.0 mm 部材の平均荷重と平面部幅
Wp の相関を示す曲線であり，○，◎，●は，それぞれ稜線数 Nr＝4，6，8 の場合の解
析結果である．図 3-5 に示すように，平均荷重 Fave/Lt は平面部幅 Wp の増加にともな
って低下する傾向を示すことがわかる．また，この際，平均荷重 Fave/Lt は板厚毎に平
面部幅 Wp で整理でき，平面部幅 Wp が同一である場合，板厚 t が小さいほど平均荷
重 Fave/Lt が小さいことがわかる． 































































Fig. 3-6. Relationship between the thickness ratio of plane region, Wp/t, and the  





















2 ]  t =1.0 mm t =1.6 mm
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3.4.3 板厚 t と稜線部円弧長 Lr の相互作用 
図 3-7 に検討を行った全ての部材の解析結果を示す（図 3-6 の結果に Nr>10 の結
果を追加）．図中で，横軸は平面部幅の板厚に対する比 Wp/t であり，縦軸はδ＝0～
160 mm の領域での単位断面積あたりの平均荷重 Fave/Lt である．また，○は稜線数
Nr＝4，6，8（稜線部円弧長 Lr>3.0 mm），●は稜線数 Nr＝10～18（稜線部円弧長
Lr<3.0 mm）の場合の解析結果である．また，実線は式(3-1)で与えられる関数である． 
図から，稜線部円弧長 Lr<3.0 mm の場合の平均荷重 Fave/Lt は，同じ平面部幅板厚比
Wp/t の稜線部円弧長 Lr>3.0 mm の場合に比べて低いことがわかる．また平均荷重
Fave/Lt と Wp/t との関係は，Lr>3.0mm の場合には式(3-1)を満足するのに対し，Lr<3.0 
mm の場合には式(3-1)から外れることがわかる． 
図 3-8 に Lr<3.0mm の部材に対する解析結果を再整理する．図中で，横軸は稜線
部の円弧長 Lr，縦軸は単位断面積あたりの平均荷重 Fave/Lt である．また，○，◎，●
は板厚ｔ＝1.0，1.6，2.0 mm の部材の解析結果である．図から，単位断面積あたりの平
均荷重 Fave/Lt は，板厚 t と稜線部円弧長 Lr に依存し，板厚 t，稜線部円弧長 Lr が小
さいほど低下することがわかる．また，薄肉材ほど平均荷重 Fave/Lt におよぼす稜線部
円弧長 Lrの影響が大きい．すなわち，図 3-7 において，Lr<3.0 mm の部材の解析結果
が式(3-1)で与えられる曲線から外れた理由として，稜線部円弧長 Lr が小さい領域で































2 ]  Lr >3.0 mm(Nr=4,6,8) Lr <3.0 mm(Nr=10,12,14,16,18)
Equation (3-1)














Fig. 3-8. Effect of the arc length of ridgelines, Lr, and the thickness, t on the  
average load, Fave/Lt. 
 
 








厚ｔ＝1.0，1.6，2.0 mm の部材の解析結果である．図から，稜線部断面積 Lrt の増加に
伴い規格値 Z*は増大し，Lrt＝5 mm
2 でほぼ Z*＝1 に近づくことがわかる．すなわち，
稜線部断面積 Lrt が十分に大きければ，薄肉多角形部材の座屈荷重は，平面部幅板
厚比 Wp/t のみで支配されることを意味する．ただし，Lrt<5 mm
2 での挙動は，板厚 t に
よって異なっており，板厚 t＝1.6，2.0 mm の部材では，規格値 Z*は稜線部断面積 Lrt
に対して単調に増加し Z*＝1 に近づくのに対して，板厚 t＝1.0 mm の部材では，Lrt＝
3 mm2 付近に Z*＝ 1 を超える領域が存在した．  
 図 3-10 に，板厚 t＝1.0，2.0mm，Nr＝8 部材の載荷点変位δ＝50 mm における変
形図を比較して示す．図から，t＝1.0mm の場合は t＝2.0mm の場合に比べ，生成した
座屈しわの曲げ半径が小さいことがわかる．また，薄肉ほど軸方向荷重によって生じる
















 t =1.0 mm
 t =1.6 mm





































Fig. 3-9. Relationship between the sectional area of ridgeline, Lrt, and the  







































[t＝1.0 mm]               [t＝2.0 mm] 
Fig. 3-10. Comparison of the deformation behaviors between t＝1.0 mm and  
t＝2.0 mm of octagonal models (Nr＝8). 
 
 




Fave/Lt を平面部幅板厚比 Wp/t および稜線部断面積 Lrt をパラメーターとして整理す
る．図中で，○～◎は平均荷重 Fave/Lt のレベルをそれぞれ示す．図から，平均荷重

































Fig. 3-11. Effect of the thickness ratio of plane region, Wp/t, and the sectional area  
of ridgeline, Lrt, on the average load, Fave/Lt. 
 
 







Nr，平面部幅 Wp，稜線部円弧長 Lr）のほか，板厚 t に依存する． 






































（３） 薄肉多角形部材の塑性座屈過程における平均荷重 Fave/Lt は，基本的には，平
面部幅板厚比 Wp/t によって一意的に決定されるものの，稜線部の剛性が非常に
小さい場合には，稜線部断面積 Lrt にも依存する． 
（４） 本章で扱った材料の場合，平面部幅板厚比 Wp/t≦20，稜線部断面積 Lrt≧5 
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66 4.1 緒 言 
第 4 章 薄肉多角断面部材の塑性座屈挙動 
に及ぼす断面凹型化の効果 















吸収性能を高める部材設計技術に関して論じてきた．第 2 章，第 3 章では，FEM によ
る数値解析を用いて，薄肉正多角形部材の塑性座屈挙動に及ぼす板厚 t，平面部幅









このようなことから本章では，第 2 章，第 3 章で検討した研究結果を発展させ，実車
に装着されているクラッシュボックスを想定した薄肉多角形部材に対して，限られた断
面の中で平面部幅を適正範囲に制御でき，かつ座屈荷重を支配する稜線が多数配













も不安定となるアスペクト比 2 程度の場合（長辺 150 mm，短辺 76 mm の矩形断面）を
基本外郭形状として検討を行った．図 4-1（a）は，第 2 章，第 3 章までの知見をもとに，
基本外郭形状の四隅を面取りし衝撃吸収特性の改善を図った 8 角形部材であり，図
4-1（b）は，基本となる 8 角形部材の側面に，それぞれ 2 本の凹型形状を導入した凹
部導入 8 角形部材である．なお，凹部導入 8 角形部材の具体的な寸法は，図 4-2 に


































































Fig. 4-2. Detail of concave geometry. 
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4.3 解析方法 
4.3.1 解析条件 
解析は，動的陽解法汎用 FEM コード LS-DYNA ver.97011）を用いて，表 4-１に示す
凹部形状を有するモデルの塑性座屈挙動に関して検討した．ここでは，部材軸方向
である x 軸方向に，速度 V=15 km/h（4.17 m/s）にて剛体壁を衝突させ，部材が生じる
塑性座屈挙動を評価した．  
図 4-3 に解析モデルの一例（M11）を示す．凹部形状は凹部深さ dg，凹底幅 Wg を
主パラメーターとして, それぞれ 0.0～30.0 mm まで, 0.0～17.7 mm までの範囲で値を
変化させた．表 4-1 中の B1 のケースは基本となる扁平な 8 角形部材である.    
また凹部形成角θg は, 凹部深さｄg，凹底幅 Wg の値に応じて決定される．なお, 
（dg ，Wg）の 4 種類の組み合わせ（10.0 mm, 13.0 mm）, （15.0 mm, 10.0 mm）, （20.0 
mm, 8.0 mm） ，（25.0 mm ，6.3 mm）の場合は, 凹部形成角θｇが外郭の稜線部内角
と同じ値 106.9 deg.となるケースである（表 4-1 中の太字）. また，すべてのケースとも，
稜線部の曲率半径は 4 mm，板厚 t は 1.0 mm とし，部材長さ H は 170 mm とした． 
解析では，先ず基本となる 8 角形部材（表 4-1 中の B1）の座屈挙動を動的陽解法
による FEM 解析によって求めた. 次に凹部深さｄg＝20.0 mm，凹底幅 Wg＝8.0 mm，
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Table 4-1. List of FEA models with different concaved geometry. 
Model no. dg[mm] Wg[mm] θg [deg.] Notes 
B1 0.0 0.0 0.0 Without concave  
M2 5.0 8.0 153.6 
M3 8.0 131.2 




 17.7 90.0 
M6 0.0 130.2 
M7 4.0 124.5 
M8 8.0 117.6 







M11 8.0 106.9 
M12 
20.0 
 17.7 90.0 
M13 0.0 115.0 
M14 4.0 110.4 
M15 6.3 106.9 
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4.3.2 材料特性 
解析には，第 2 章と同じ JSC590Y12)相当の 590 MPa 級の複合組織型高張力鋼板を
想定した材料特性を用いた．表 4-2 に解析に用いた材料特性の一覧を示す． 
 
Table 4-2. Mechanical properties of the material. 
Material grade JSC590Y12） 
Young’s modulus          E[GPa] 206 
Poisson’s ratio            υ 0.30 
Yield stress              YS [MPa] 250 
D[1/s] 2.14×105 Cowper-Symonds 






た．また，試験体の圧壊量は 140 mm とした．解析モデルの要素サイズは，2 mm×2 
mm を基本条件とし，細かい座屈しわを表現できるように配慮した．なお，使用した要





凹部深さ dg＝20.0 mm，凹底幅 Wg＝8.0 mm の凹部材（M11）と 8 角形部材（B1）の
荷重－変位曲線を図 4-4 に，載荷点変位δ＝0～100 mm におけるそれら部材の変形
形態を比較した結果を図 4-5 にそれぞれ示す．図 4-4 で，横軸は載荷点変位δ，縦
軸は単位断面積あたりの荷重 F/Lt である．また，実線は凹部深さ dg＝20.0 mm，凹底
幅 Wg＝8.0 mm の凹部材（M11）， 破線は基本となる 8 角形部材（B1）の場合の解析
結果をそれぞれあらわす．図 4-4 から，凹部材（M11）の１番目の荷重の極大値 F1 は，
8 角形部材（B1）と同等であるが，F1 以降の載荷点変位δにおいては，明瞭な極大値
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を有する荷重履歴を示し，8 角形部材（B1）の約 2 倍の荷重 F/Lt を示すことがわかる．



















Fig. 4-4. Comparison of load-displacement responses of thin-walled polygonal 
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δ＝0 mm 
      
δ＝20 mm 
       
δ＝40 mm 
        
δ＝80 mm 
        
δ＝100 mm 
 
(a)With Concave (M11)         (b) Without Concave (B1) 
Fig. 4-5. Comparison of the plastic buckling behavior of thin-walled polygonal 
shells with and without concave. 
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図 4-6 に載荷点変位δ＝20 mm における部材幅中央位置 a-a’ラインの変形後の
形状を比較した結果を示す．図で，横軸は衝突端側からの部材長手方向への相対距





し，載荷点変位δ＝60 mm における部材幅中央位置 a-a’ライン（図 4-3 参照）と隣接
する凹部の溝底中央位置 b-b’ラインの形状を比較した結果を示す．図で，横軸は衝
























































Fig. 4-7. Comparison of out-of-plane displacement, w between a-a’ and b-b’ lines for 
model M11 at δ=60mm. 
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4.4.2 凹部深さ dg の影響 
図 4-8 に凹底幅 Wg＝8.0 mm で，凹部深さ dg＝5.0 mm の凹部材（M2）と，dg＝20.0 
mm の凹部材（M11）の荷重－変位曲線を比較して示す．図で，横軸は載荷点変位δ
で，縦軸は単位断面積あたりの荷重 F/Lt である．また，実線は凹部深さ dg＝5.0 mm
の凹部材（M2），破線は凹部深さ dg＝20.0 mm の凹部材（M11）の場合の結果をそれ
ぞれあらわす．図から，凹部深さ dg＝20.0 mm の凹部材（M11）の 1 番目の荷重の極大
値 F1 は，凹部深さ dg＝5.0 mm の凹部材（M2）と同等であるが，F1 以降の荷重 F/Lt は
凹部深さ dg＝5.0 mm の凹部材（M2）に比べ高いことがわかる． 
図 4-9 に凹底幅 Wg＝8.0 mm 一定で，凹部深さ dg＝5.0～25.0 mm と変化させた凹
部材（M2，M3，M8，M11，M16）と，凹底幅 Wg＝17.7 mm 一定（凹部形成角θg＝90 
deg.一定）で，凹部深さ dg＝10.0～30.0 mm と変化させた凹部材（M5，M10，M12，
M17，M18）の場合の結果をまとめて示す．なお，凹底幅 Wg＝8.0 mm の凹部材は，凹
部深さ dg＝5.0～25.0 mm に対応して，凹部形成角θg＝105.4～153.6 deg.まで変化し
た形状である．図で横軸は凹部深さ dg，縦軸は荷重 F の載荷点変位δ＝0～120 mm
の領域での平均値 Faveを断面積で除した平均荷重 Fave/Lt である．また，○は Wg＝8.0 
mm，●は Wg＝17.7 mm の凹部材の場合の結果をそれぞれあらわす．また，一点鎖線
は比較のために示した基本となる 8 角形部材（B1）の結果である．図から，単位断面積
あたりの平均荷重 Fave/Lt は，凹部深さ dg＝10.0 mm で 8 角形部材を凌駕し，凹部深さ
dg＝20.0 mm で極大値を示すことがわかる．ところが，凹部深さが浅い dg＝10.0 mm の
場合の結果に着目すると，凹底幅 Wg＝17.7 mm の凹部材（図中●）よりも Wg＝8.0 mm
の凹部材（図中○）の方が平均荷重は低いことがわかる．すなわち，平均荷重は凹部
深さ dg 以外に凹部を構成する形状因子（凹底幅 Wg と凹部形成角θg）の影響を受ける
ことが示唆された．  
図 4-10 に dg＝10.0 mm で，凹底幅 Wg，凹部形成角θg が異なる凹部材（M3，M5）
と，dg＝20.0 mm の凹部材（M11）の各々の変形図を比較して示す．図は，図 4-3 の凹
部材の半割品（Part1）のみを表示したものである．また図で，View A（XY 平面視）は半
割品を内側から凹部の変形を，View B（YZ 平面視）は軸方向から断面の変形をそれ
ぞれ観察したものである．XY 平面視の変形図から，凹部深さ dg＝10.0 mm で，凹底幅
Wg＝8.0 mm の凹部材（M3）は，凹底幅 Wg＝17.7 mm の凹部材（M5）ならびに凹部深
さ dg＝20.0 mm の凹部材（M11）に比べ，Y 方向への変形が大きいことがわかる．また
凹部材（M3）は，凹形状に関係なく凹部で大きな曲がりが発生していることがわかる．
一方，凹部深さ dg＝20.0 mm の凹部材（M11）は幅方向の変形も小さく，凹部の幅内で
細かい座屈（図中矢印）が生じていることがわかる．一方，YZ 平面視の変形図からは，
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凹部深さ dg＝10.0 mm で，凹底幅 Wg＝8.0 mm の凹部材（M3）は，凹底幅 Wg＝17.7 
















































Fig. 4-8. Comparison of load-displacement responses with respect to the depth of 
















Fig. 4-9. Effect of the depth of concave geometry, dg on the average load, Fave/Lt. 
 
 









































 Wg=17.7 mm, θg=90.0 deg.








View A                          View B 









View A                          View B 








View A                          View B 
(c)M11(dg＝20.0 mm, Wg＝8.0 mm, θg＝106.9 deg.) 
 
Fig. 4-10. Comparison of deformation mode with respect to the concave width and 
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4.4.3 凹底幅 Wg の影響 
図 4-11 に凹部深さ dg＝10.0 mm と dg＝15.0 mm で，凹底幅 Wg を 8.0，17.7 mm と
変化させた凹部材（M3，M5，M8，M10）の荷重－変位曲線を比較して示す．図で，横
軸は載荷点変位δ，縦軸は単位断面積あたりの荷重 F/Lt である．また，太実線，太
破線は，凹部深さ dg＝10.0 mm で，凹底幅 Wg＝8.0，17.7 mm の凹部材（M3，M5）の
場合の結果をそれぞれあらわし，細実線，細破線は，凹部深さ dg＝15.0 mm で，凹底
幅 Wg＝8.0，17.7 mm の凹部材（M8，M10）の場合の結果をそれぞれあらわす．図から，
１番目の荷重の極大値 F1 はすべての凹部材とも同等であるが，F1 以降の載荷点変位
δにおいては，凹部深さ dg＝15.0 mm の場合は，凹底幅 Wg＝8.0，17.7 mm の凹部材
（M8，M10）間で，荷重 F/Lt の差が小さいのに対して，凹部深さ dg＝10.0 mm の場合
は，凹底幅が大きい Wg＝17.7 mm の凹部材（M5）の荷重 F/Lt は，凹底幅が小さい
Wg＝8.0 の凹部材（M3）に比べ高いことがわかる． 
図 4-12 に凹部深さ dg＝10.0，15.0，25.0 mm で，凹底幅 Wg を変化させた場合の結
果をまとめて示す．図中で，横軸は凹底幅 Wg，縦軸は荷重 F の載荷点変位δ＝0 ～ 
120 mm の領域での平均値 Fave を断面積で除した平均荷重 Fave/Lt である．また○，◎，
●は，凹部深さ dg＝10.0，15.0，25.0 mm の凹部材の場合（M3～M10，M13～M17）の
結果をそれぞれあらわす．図から，単位断面積あたりの平均荷重 Fave/Lt は，凹部深さ
が浅い dg＝10.0 mm の場合においては，凹底幅 Wg の増加に伴い増大することがわか





























Fig. 4-11. Comparison of load-displacement responses with respect to the width of  















Fig. 4-12. Effects of the width and the depth of concave geometry, Wg, dg on the  



















2 ]  dg=10.0 mm
 dg=15.0 mm
 dg=25.0 mm



















 M3(dg=10.0 mm,Wg=8.0 mm)
 M5(dg=10.0 mm,Wg=17.7 mm)
 M8(dg=15.0 mm,Wg=8.0 mm)
 M10(dg=15.0 mm,Wg=17.7 mm)
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4.4.4 塑性座屈挙動のさらなる安定化のための凹部設計指針  
図 4-13 に凹部深さ dg＝20.0 mm で，凹底幅 Wg＝8.0 mm，凹部形成角θg＝106.9 
deg. の凹部材（M11）と，凹底幅 Wg＝17.7 mm，凹部形成角θg＝90.0 deg.の凹部材
（M12）の荷重履歴を，図 4-14 にそれら部材の載荷点変位δ＝5～25 mm における変
形図を比較してそれぞれ示す．ただし，図 4-14 は，内側から凹部の変形を観察する
ために，図 4-3 の凹部材の半割品（Part1）のみを表示したものである．図 4-13 から，１
番目の荷重の極大値 F1 は両部材とも同等であるが，F1 以降の載荷点変位δにおける
荷重履歴は異なり，2 番目の極大値 F2 を示す載荷点変位δは，凹底幅 Wg＝8.0 mm，








































Fig. 4-13. Comparison of load-displacement responses with respect to the balance 
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(a)M11(dg＝20.0 mm, Wg＝8.0 mm,        (b)M12(dg＝20.0 mm, Wg＝17.7 mm, 
θg＝106.9 deg.)                         θg＝90.0 deg.) 
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屈変形が進行するようになり，荷重 F/Lt を高めることができる． 
（３） 凹断面化した薄肉多角形部材の塑性座屈挙動は，凹部の剛性の影響を受ける． 
（４） 平均荷重 Fave/Lt を高めるためには，ある程度凹部深さ dgを深くして凹部の剛性を
高める必要がある． 
（５） 凹部深さ dg が浅い場合においては，凹底幅 Wg の増加に伴い凹部剛性が高まる
ために，短い座屈波長の安定した座屈挙動が得られるようになり，平均荷重
Fave/Lt は増大する．すなわち，凹部深さ dg が浅い場合は大きな凹底幅 Wg を確保
する必要がある． 
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第 5 章 薄肉多角形部材の塑性座屈挙動 
に及ぼす切欠き導入の効果 






























































の稜線部の曲率半径 Rrは 4 mm とし，それぞれ部材に作用する荷重，載荷点変位を F，δ，
荷重 F のｎ番目の極大値を Fn，衝撃吸収性能（エネルギー吸収量）を U とした． 































(c)With notch at short side 
 
 





































ード LS-DYNA ver.97010)を用いた数値解析を行った．ここでは，部材軸方向である x 軸方
向に，速度 15 km/h（4.17 m/s）にて剛体壁を衝突させ，部材が生じる塑性座屈挙動を評価
した．  
図 5-3 に正 8 角形部材に切欠きを導入した解析モデルの概観を示す．解析モデルは，
前章までとは異なり，そのモデルの衝突端に切欠き部を設け，切欠きが塑性座屈挙動に及
ぼす影響について解析した．最初に，外接円半径 R＝60 mm の正 8 角形部材の衝突端に，




も部材長さ H は 220 mm とした．また板厚 t は，正 8 角形部材の場合は 1.0，1.6 mm の 2















Fig. 5-3. FEM model of a thin-walled octagonal shell member with notch  
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5.3.2 材料特性 
解析には，第 2 章と同じ JSC590Y11)相当の 590 MPa 級の複合組織型高張力鋼板を想定
した材料特性を用いた．表 5-1 に解析に用いた材料特性の一覧を示す． 
 
 
Table 5-1. Mechanical properties of the material. 
Material grade JSC590Y11） 
Young’s modulus            E [GPa] 206 
Poisson’s ratio              υ 0.30 
Yield stress                 YS [MPa] 250 
D [1/s] 2.14×105 Cowper-Symonds 






を拘束した．また試験体の圧壊量は 160 mm とした．また，要素分割は複雑な座屈変形モ
ードと細かい座屈しわを表現できるように配慮して，切欠き境界部ならびに稜線部はその
他の領域よりも細かくした．具体的には，平面部は 4.0 mm×4.0 mm，切欠き部は 4.0 mm×
2.0 mm，座屈の起点となる稜線部は4.0 mm×0.8 mmとした．なお，使用した要素はいずれ















図 5-4 に外接円半径 R＝60 mm の正 8 角形部材と，その部材の衝突端に切欠き深さ hn
＝22 mm で，切欠き幅 Wn＝7～34 mm の切欠き部材の載荷点変位δ＝0～30 mm におけ
る荷重履歴を比較して示す．なお，これら部材の板厚 t は 1.6 mm である．また図で，横軸
は載荷点変位δ，縦軸は荷重 F である．また太実線，太破線，太点線，細実線は，切欠き
幅 Wn＝7 mm，切欠き幅 Wn＝21 mm，切欠き幅 Wn＝34 mm の切欠き部材，正 8 角形部材
（切欠き無し）の解析結果をそれぞれあらわす．図から，切欠き部材の 1 番目の荷重の極大
値 F1（初期座屈荷重）は，正 8 角形部材に比べて低いことがわかる．また，初期座屈荷重
F1は切欠き幅 Wnに依存して変化し，幅 Wn＝34 mm の切欠きを衝突端に導入することで，
初期座屈荷重F1を約100 kN 低減できることがわかる．さらに，初期座屈荷重F1を生じる載
荷点変位δは，切欠き幅 Wnの増加に伴い小さくなることがわかる． 
図 5-5 に外接円半径 R＝60 mm の正 8 角形部材の衝突端に，幅 Wn＝34 mm で深さ hn






図 5-6 に外接円半径 R＝60 mm の正 8 角形部材と，その部材の衝突端に深さ hn＝5～
46 mm，幅Wn＝7～34 mmの切欠きを導入した切欠き部材の初期座屈荷重F1を，衝突端の
断面周長 L，Ln（＝L－WnNr／2）で，整理した結果を示す．図で，◎は 5 mm≦hn＜10 mm，
○は 10 mm＜hn＜30 mm，●は 30 mm＜hn≦46 mm の切欠き部材の結果をそれぞれあら























Fig. 5-4. Comparison of the first buckling load of octagonal shell members between with  

















Fig. 5-5. Comparison of the first buckling load of octagonal shell members between with  





































 Wn=7 mm  























Fig. 5-6. Effect of the circumferential length at top end, L, Ln of octagonal shell members  
on the first buckling load, F1.  
  
 
図5-7 に外接円半径R＝60 mm の正8 角形部材の衝突端に，切欠き幅Wn＝34 mm で，
切欠き深さ hn＝11，46 mm の切欠きをそれぞれ導入した切欠き部材の載荷点変位δ＝0～
160 mmにおける荷重履歴を，図5-8にそれら切欠き部材のエネルギー吸収量Uの履歴を
それぞれ比較して示す．図で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は荷重 F ならびにエネルギー




欠き部材は，正 8 角形部材および切欠き深さが大きい hn＝46 mm の切欠き部材に比べ，2
番目の荷重の極大値を生じる載荷点変位δが小さく，また座屈波長が短い塑性座屈挙動
を示す．その結果，図 5-8 に示すように，hn＝11 mm の切欠き部材のエネルギー吸収量は，
変形初期の載荷点変位δ<20 mm の領域においては，切欠きによる初期座屈荷重の低減
を反映して正 8 角形部材よりも小さいが，最終的(δ＝0～160 mm)には，座屈波長の短い
塑性座屈挙動を反映して，正 8 角形部材よりも高くなることがわかる． 
以上の結果から，初期座屈荷重は衝突端に導入した切欠き部の幅Wnによって容易に変
更でき，他部材の強度を考慮しながら導入する切欠き部の幅 Wn を決定することで衝撃吸























 5 mm ≦ hn < 10 mm
 10 mm < hn < 30 mm 
 30 mm < hn ≦ 46 mm 


















Fig. 5-7. Comparison of the load-displacement responses of octagonal shell 















Fig. 5-8. Comparison of the energy absorption, U of octagonal shell members 
between with and without notches during axial collapsing. 
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5.4.2 エネルギー吸収量 U に及ぼす切欠きの影響 

















         (a) Before deformation         (b) After deformation by impact load 
Fig. 5-9. Schematic drawing of the deformation at top end of octagonal shell  
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以上の考察に基づき，外接円半径 R＝60 mm の正 8 角形部材の衝突端に深さ hn＝5～
46 mm，幅 Wn＝7～34 mm の切欠き部を有する切欠き部材のエネルギー吸収量と，切欠き
によって生じた残余の矩形領域の形状（hn，Wr）で整理した結果を図 5-10 に示す．図で，
横軸は稜線の変形を拘束する矩形領域における長さ hnの残余の平面部幅 Wrに対する比
hn/Wr であり，縦軸は切欠き部材のエネルギー吸収量 Un の切欠きの無い部材のエネルギ
ー吸収量U に対する比Un/U である．なお，算出に用いたエネルギー吸収量U，Unは，載
荷点変位δ＝0～160 mm において生じた塑性座屈変形によって吸収したエネルギー量で
























Fig. 5-10. Effect of the ratio of length to width in area which is notched other 
than notched rejoin on crash energy absorption. 
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5.4.3 塑性座屈変形モードに及ぼす切欠きの影響 
図 5-11 に 5.4.1 で示した正 8 角形部材とその部材の衝突端に深さ hn＝11 mm，幅 Wn＝










































 (b) With notch  
(hn＝11mm, Wn＝34 mm) 
 
 
               δ＝20 mm    δ＝60 mm  δ＝100 mm 
     
Fig. 5-11. Comparison of the deformation mode of octagonal shell members 






(a) Without notch                     (b) With notch 
Fig. 5-12. Schematic drawing of the deformation at top end of octagonal shell 
members between with and without notch. 
 
Equivalent plastic strain
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5.4.4 扁平部材への切欠き導入の考え方 
図5-13，図5-14 に扁平な 8 角形部材（アスペクト比＝2）と，その部材の長辺側に深さ hn
＝10 mm，幅Wn＝118 mmの切欠きを導入した長辺側切欠き部材と，短辺側にhn＝10 mm，
幅 Wn＝7 mm の切欠きを導入した短辺側切欠き部材の荷重履歴ならびにエネルギー吸収
量の履歴を比較してそれぞれ示す．なお，いずれの部材とも切欠き導入によって，生成し

























図 5-16 に長辺側ならびに短辺側に切欠きを導入した部材の載荷点変位δ＝10mm に
おける主応力ベクトル図を，図5-17に変形模式図をそれぞれ示す．図5-16に示すように，
切欠きによって残存した矩形領域は，曲げ変形を生じ切欠き境界部の断面が外側に広がり，



















































Fig. 5-13. Comparison of the load-displacement responses of thin walled 

















Fig. 5-14. Comparison of the energy absorption, U of thin walled octagonal flat  
shell members with respect to the notch patterns. 
 















 With notch at long side
 With notch at short side



















J]  Without notch
 With notch at long side
 With notch at short side
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(a)Without notch 
(b)With notch at long side 
 
(c)With notch at short side 
 
 
   
    
    
 
                            δ＝20 mm     δ＝60 mm       δ＝100 mm 
Fig. 5-15. Comparison of the deformation mode of thin walled octagonal flat  
























(a)With notch at long side                 (b)With notch at short side 
Fig. 5-16. Comparison of the principle stress distribution of thin walled  
octagonal flat shell members with respect to the notch patterns. 
 
(a)With notch at long side      (b)With notch at short side 
Fig. 5-17. Schematic drawing of the change of deformation at top end of octagonal 
flat shell members with respect to the notch patterns. 
Principle stress 














し，深さ hn とのバランスを考慮して，2hn／(Wｐ-Wn)≦0.8 に制御する必要がある． 
（４） 衝突端に導入された切欠き部は塑性座屈変形のトリガーとして作用し，塑性座屈
変形を容易に発生させ，変形モードに影響を及ぼす． 
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第 6 章 最適な断面形状設計技術に基づく 
新しい薄肉多角形部材の開発 





























































Fig. 6-1. Schematic drawing of Crash Box mounted with Frame. 
Side member (Frame) Bumper reinforcement (BMP.)
Crash-box（CR-BOX）












は x 軸方向に入力，衝突端は x 軸方向以外の並進成分を拘束，反衝突端はすべての
自由度を拘束，使用要素は Belytschko-Wong-Chiang16)シェル，積分点は板厚方向に
5 個）の衝突解析を行った．解析には，現行クラッシュボックスに幅広く適用されている
440 MPa 級固溶強化型高張力鋼板 17)を想定した材料特性を採用した．表 6-1 に，用
いた特性の一覧を示す．なお板厚 t は，現行クラッシュボックスにあわせ 1.60 mm(Part 








     (a)Original              (b)Crash bead A           (c)Crash bead B 
Fig. 6-2. FEM models of current crash box with crash bead. 
 
Table 6-1. Mechanical properties of the material for numerical analysis. 
Material grade JSC440W18) 
Young’s modulus     E[GPa] 205.9 
Poisson’s ratio       υ 0.30 
Yield stress         YS [MPa] 333 
D[1/s] 1.56×105 Cowper-Symonds 
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その結果，図 6-4 に示すように，クラッシュビード部材は，クラッシュビードのない 6 角















Fig. 6-3. Comparison of the load-displacement responses of thin-walled 

























 Crash bead A
 Crash bead B














Fig. 6-4. Comparison of the energy absorption, U of thin-walled hexagonal crash  












































 Crash bead A
 Crash bead B
112 6.3 新しい薄肉多角形部材の断面設計 
Original (Without crash bead) 





















Fig. 6-5. Schematic drawing of controlled the load–displacement response of  




 図 6-6 に，設計したクラッシュボックスの断面を示す．本章で取り扱った設計断面の
寸法は，実際に普通車に装着されているフレームならびにバンパーの断面寸法を計
測して，3 種の断面設計寸法を設定した．排気量 3,000 cc の普通車に搭載されている
長辺 150 mm，短辺 76 mm で，アスペクト比がおおよそ 2.0 の大断面と，排気量 1,600  
ccの普通車の一般的なサイズである長辺110 mm，短辺60 mm, アスペクト比がおおよ
そ 1.8 の中断面，そして排気量 1,000 cc の小型車に装着される長辺 92 mm，短辺 55 
mm，アスペクト比がおおよそ 1.７の小断面である．これら 3 種の設計断面に対して，前
章までの知見に基づき，平面部幅 Wp は 20～30 mm を狙い，凹部を断面の一部に導
入する設計を行った．具体的には，大断面（Design A）には，凹部深さ dg＝20 mm の二
つの凹部を二組導入することで，すべての平面部幅 Wp を 20～30 mm とし，中断面
（Design B），小断面（Design C）には，凹部深さ dg＝15 mm の一つの凹部を二組導入
することで平面部幅 Wp を 20～30 mm とした．なお，中断面（Design B），小断面
（Design C）において凹部深さ dg＝15 mm とした理由は，曲げ成形
19)によるプレス成形
によって部材製作が可能となることを前提としたためである．すなわち，凹部の稜線①















































 (b) Design B for medium cross section  (c) Design C for small cross section 
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設計した断面形状因子と，第 3 章，第 4 章で示した設計パラメーターを再度用い，
その関係を図 6-7～図 6-10 に示す．設計した断面の平面部幅 Wp の板厚に対する比
Wp/t は，約 20～30 の範囲となっており，また稜線部円弧長 Lr は>3.0mm で，さらに外
郭稜線の断面積 Lrt は 3～6 mm
2 の範囲となっている．なお，算出に用いた板厚 t は，
本章で部材製作に適用した 0.8～1.2 mm の範囲としている．また，断面に導入した凹
部の深さ dg は，15，20 mm で，凹底幅 Wg は 8～14mm の範囲となっている．これらの設
計値は，いずれも高い荷重 Fave/Lt を示す設計範囲を満足している．さらに，大断面部
材に関しては，初期座屈荷重低減のために第5 章で得られた知見を反映し，最も短い









































2 ]  Lr >3.0 mm(Nr=4,6,8)
 Lr <3.0 mm(Nr=10,12,14,16,18)
Equation (3-1)
Designed range






















































































 Wg,=17.7 mm, θg=90.0 deg.



















表 6-2，表 6-3 に，6.3 節で設計した凹断面クラッシュボックスの部材製作に用いた
薄鋼板の化学組成と，JIS5 号試験片による圧延直角方向の引張試験結果をそれぞれ
示す．本実験には，自動車用部品に適用されている 10 種類の鋼，2～4 種類の板厚
の計27条件の薄鋼板を用いた．鋼Aは，連続焼鈍にて製造されたフェライト単相組織
の低炭アルミキルド鋼 20)であり，鋼 B は，鋼 A と同様にフェライト単相組織であるが，鋼
中の C，S，N を析出物として析出させ，鋼中に固溶する C，S，N をゼロとした深絞り性
が良好な（ｒ値が高い）極低炭素 IF（Interstitial free）鋼 21)である．また，440MPa，
590MPa 級の高張力鋼板としては，鋼 C は，Mn の固溶強化を利用して強度を高めた





型鋼板 22) 「DP」（Dual Phase ）であり，鋼 G，I は加工誘起変態塑性「TRIP」























っき 24)「GA」（Galvannealed ）等の表面処理は施していない． 
部材製作に用いた薄鋼板の引張特性は，表 6-3 に示すように降伏強度 YS＝180～
710MPa，引張強度 TS＝300～1,100MPa，伸び EL＝15～53%の範囲である．また組織
の特徴を反映して，鋼 A は大きい r 値，鋼 G，I は同一強度の鋼 E，F ならびに鋼 H に




Table 6-2. Chemical compositions of the materials for this study. (mass %) 
 Standard Steel type C Si Mn P S Others
A JSC270D18) Al killed 0.043 0.010 0.170 0.012 0.006 B 
B JSC270D18) Interstitial free 0.0028 0.010 0.100 0.016 0.006 Ti,Nb 
C JSC440W18) Solid Solution 0.100 0.040 1.040 0.015 0.002  
D JSC440R18) Precipitation 0.064 0.120 0.360 0.029 0.007 Nb 
E JSC590R18) Precipitation 0.095 0.780 1.410 0.014 0.004 Nb 
F JSC590Y18) Dual phase 0.075 0.060 2.380 0.009 0.002  
G 590TRIP18) TRIP 0.094 1.330 1.460 0.006 0.001 Al 
H JSC780Y18) Dual Phase 0.097 0.660 2.540 0.007 0.001  
I 780TRIP18) TRIP 0.180 1.720 1.490 0.007 0.001 Al 
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Table 6-3. Mechanical properties of the materials for this study obtained by JIS. 
No.5 specimen. [Transverse direction ＝90 deg.] 









A1  0.78 189.6 323.1 46.0 0.233 2.33 
A2 JSC270C 0.98 188.9 314.5 48.1 0.233 2.39 
A3  1.18 221.3 336.5 44.3 0.190 1.87 
B1  0.80 160.3 306.4 50.4 0.270 2.51 
B2 JSC270D 1.00 156.0 301.8 52.2 0.276 2.39 
B3  1.20 160.1 291.0 52.7 0.272 2.26 
C1  0.79 347.7 467.1 36.8 0.196 1.37 
C2 JSC440W 1.00 390.9 452.0 34.8 0.203 1.23 
C3  1.18 338.6 447.7 39.9 0.205 1.39 
C4  1.61 330.3 461.3 37.4 0.191 1.25 
D1  0.80 411.3 457.2 34.3 0.158 1.03 
D2 JSC440R 1.00 390.9 452.0 34.8 0.203 1.23 
D3  1.19 343.8 446.8 35.6 0.181 1.36 
E1  0.79 472.8 602.7 32.1 0.189 1.06 
E2 JSC590R 1.00 464.6 608.6 28.6 0.170 1.06 
E3  1.20 425.0 604.2 32.4 0.188 1.14 
F1 JSC590Y 1.00 409.8 628.8 30.9 0.169 0.94 
F2  1.21 436.4 652.2 35.8 0.189 1.36 
G1 590TRIP 1.01 404.9 636.4 38.0 0.217 1.24 
G2  1.22 408.8 632.6 38.5 0.208 1.38 
H1 JSC780Y 0.81 518.4 876.2 23.3 0.164 0.87 
H2  1.20 505.0 861.0 22.7 0.156 0.84 
I1 780TRIP 0.82 490.8 842.5 34.3 0.238 1.13 
I2  1.02 507.9 804.5 37.3 0.243 1.23 
I3  1.23 488.7 804.5 37.1 0.250 1.21 
J1 JSC980Y 0.99 710.0 1086.7 16.3 - - 




















また，大型断面（Design A）の衝突端には，第 5 章で得られた知見に基づき短辺部を
切欠く形で，切欠き部を導入している．なお，部材長さ H は，対象とした実部材と同様，
大断面部材（Design A）は H＝170，200 mm，中断面（Design B）は H＝190 mm，小断
面部材（Design C）は H＝120 mm とした．さらに，衝撃吸収性能に及ぼす溶接条件の
影響について調査するために，スポットピッチを 35 mm，45 mm と変化させた大断面部












(a)Design A for large size (b) Design B for medium size (c) Design C for small size 
Fig. 6-11. Exterior of developed crash boxes with concaves. 
切欠き 
10 deg. against 
longitudinal direction  






























 (a) Front view               (b) Side view              (c) Side view 
      [Horizontal impact load]            [10 deg. inclined impact load] 
Fig. 6-12. Schematic drawing of drop weight testing, DWT to evaluate impact  
energy absorption of crash boxes. 
Drop hummer (Impactor)
 Initial velocity at impact=23 km/h (6.39 m/s) 
 Weight at impact=850kg 
Specimen 
Load cell Load cell 
Specimen 










  (a)Before DWT                   (b)After DWT 























Fig. 6-14. Schematic drawing of sled crash test to evaluate impact energy  
absorption of crash boxes. 




Initial velocity at impact
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6.5 数値解析方法 
 数値解析は，LS-DYNA ver.97026)を用い，大断面部材（Design A）の塑性座屈挙動
に及ぼす衝撃荷重入力方向の影響について評価した． 
図 6-15 に解析モデルの概況を示す．解析モデルの先端には，実部材と同様に深






向に 140 mm とした．解析における境界条件は，前章までの数値解析条件と同様に，
衝突端側は x 軸方向並進成分以外の変位を拘束し，固定端側はすべての変位を拘
束する条件を採用した．また要素分割は 4 mm×4 mm 角を基本条件とし，座屈の起点
と な る 稜 線 部 に お い て は さ ら に 細 か く し た ． な お 使 用 し た 要 素 は い ず れ も
Belytschko-Wong-Chiang26)シェルであり，板厚方向に 5 個の積分点を設けた．さらに
半割品の結合部は，25 mm ピッチでスポット溶接を模擬したビーム要素で溶接位置を
結合した．解析に用いた材料特性は，第 2 章から第 5 章で取り扱ったものと同様の板













 (a)Horizontal direction      (b)Optional direction A      (c)Optional direction B 
Fig. 6-15. FEM models of designed crash box to evaluate the effect of direction of  
impact load on crash energy absorption. 
10 deg. 
Rigid wall Rigid wall Rigid wall 
10 deg. 
Spot pitch＝25 mm
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Table 6-4. Mechanical properties of the material for numerical analysis 
Material grade JSC590Y18） 
Young’s modulus         E [GPa] 206 
Poisson’s ratio            υ 0.30 
Yield stress              YS [MPa] 250 
D [1/s] 2.14×105 Cowper-Symonds 





図 6-16 に，大断面凹導入部材（Design A）の落錘型衝撃実験と，FEM 解析により
得られた荷重履歴および塑性座屈変形後の形態を比較して示す．用いた部材は，板
厚 t＝1.0 mm の 590 MPa 級複合組織型高張力鋼板(表 6-3 中の F1)で製作したもの

















は FEM による数値解析によって，高精度な予測が可能である． 














Fig. 6-16. Comparison of the load-displacement responses and the deformation 













Fig. 6-17. Condition of the cut line to observe generated wrinkles by plastic 
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6.6.2 断面設計技術の普遍性 
図 6-18，図 6-19 に二つの凹部を二組導入した大断面凹導入部材（Design A）と，
一つの凹部を二組導入した中断面凹導入部材（Design B）の落錘型衝撃実験によっ
て得られた荷重履歴およびエネルギー吸収量 U を比較して示す．部材製作に用いた
材料は，いずれも板厚 t＝1.2 mm の 590 MPa 級複合組織型高張力鋼板（表 6-3 中の
F2）である．なお，大断面凹導入部材（Design A），中断面凹導入部材（Design B）の部
材長 H は，それぞれ 200 mm，190 mm である．図で，横軸は載荷点変位δ，縦軸は荷
重 F とエネルギー吸収量 U である．また図で，実線は大断面凹導入部材（Design A），
破線は中断面凹導入部材（Design B）の場合の結果をそれぞれあらわす．図から，一
つの凹部を二組導入した Design B は，二つの凹部を二組導入した Design A 比べて，
断面周長が短いことを反映して荷重の絶対値は低いものの，Design A と同様，載荷点
変位δ＝130 mm まで，変動が小さい荷重履歴を示すことがわかる．なお，変形初期



































Fig. 6-18. Comparison of the load-displacement responses of designed crash boxes 
















Fig. 6-19. Comparison of the energy absorption, U of designed crash boxes between 
a groove type and two grooves type obtained by DWT. (V＝23.7km/h) 
 
 




































J]  Design A
 Design B
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6.6.3 実衝突環境での衝撃吸収性能（台車式衝撃実験結果） 
図 6-20 に，大断面凹導入部材（Design A）と，小断面凹導入部材（Design C）の台
車式衝撃実験における荷重履歴の結果を比較して示す．なお，各車種の要求する荷
重にあわせ，Design A は板厚 t＝1.0 mm の 590 MPa 級複合組織型高張力鋼板（表
6-3 中の F1），Design C は板厚 t＝1.2 mm の 440 MPa 級固溶強化型高張力鋼板（表
6-3 中の C3）を用いて，それぞれ部材を製作した．また，Design A および Design C の
部材長 H は，それぞれ 200，120 mm である．図で，横軸は載荷点変位δであり，縦軸























Fig. 6-20. Comparison of the load-displacement responses of crash boxes with   
    concave between a groove type and two grooves type obtained by sled crash test 
(V＝15.5km/h). 
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6.7 開発断面のロバスト性 
6.7.1 材料特性の影響 
図 6-21 に，板厚 t＝1.0 mm の引張強度 270～780 MPa 級の各種鋼板を用いて製
作した大型断面凹導入部材（Design A）の落錘型衝撃実験によって得られた荷重履
歴を，図 6-22 に，それら部材の実験後の形態を，比較してそれぞれ示す．図 6-21 で，
横軸は載荷点変位δで，縦軸は荷重 F である．また，実線，破線，点線，一点鎖線は，
270MPa 級極低炭素 IF 鋼(表 6-3 中の B1)，440MPa 級固溶強化型高張力鋼板(表 6-3
中の C1)，590MPa 級析出強化型高張力鋼板(表 6-3 中の E1)，780MPa 級複合組織





















Fig. 6-21. Comparison of the load-displacement responses in DWT of developed 
crash boxes with concave which is made of several steel sheets. (V＝23.7km/h) 
 







































(c) 590MPa-HT(E1)              (d) 780MP-TRIP(I1) 
 
Fig. 6-22. Comparison of the plastic buckling modes in DWT of developed crash 
boxes with concave which is made of several steel sheets. (V＝23.7km/h) 
 
 
 図 6-23 に，上記実験結果を，降伏強度 YS0.2%，引張強度 TS，板厚 t にて整理した
結果を示す．図で，横軸はそれぞれ降伏強度YS0.2%，引張強度TSであり，縦軸は載荷
点変位δ＝0～120 mm でのエネルギー吸収量 Uδ＝0-120 mm である．また，○，◎，●は，
公称板厚 t＝0.8，1.0，1.2 mm の結果をそれぞれあらわす．図から，エネルギー吸収
量 Uδ＝0-120 mm は，降伏強度 YS0.2%，引張強度 TS の増大に伴い単調に増加することが
わかる．また，引張強度 TSの方が，降伏強度YS0.2%よりもエネルギー吸収量Uδ＝0-120 mm 
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(a) YS0.2%                                (b) TS 
Fig. 6-23. Effects of yield strength, YS0.2%, tensile strength, TS and thickness, t on the  



































Nominal thickness t=0.8 mm
Nominal thickness t=1.0 mm


























Norminal thickness t=0.8 mm
Norminal thickness t=1.0 mm
Norminal thickness t=1.2 mm
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図 6-24 に，上記 Uδ＝0-120 mm を下記式（6-4）で規格化した規格値 U’と実板厚 t で整
理した結果を示す．規格化にあたっては，式（6-1）～(6-3)の相関式で得られた結果を
用い，それら相関式中の TS のべき指数の平均値を採用している． 
   
                                                （6-4） 
 
図から，規格値 U’は，板厚 t の約 1.9 乗に比例することがわかる．従って，大断面
凹導入部材のエネルギー吸収量 Uδ＝0-120 mm は，下記式(6-5)にて表すことができる． 
 
                                                (6-5) 
 
図 6-25 に，式(6-5)を用いた算出値と実験によって得られた U との関係を示す．図
から，予測値と実験結果は，良い相関を示すことがわかる．すなわち，大断面凹導入
部材のエネルギー吸収量 Uδ＝0-120 mm は，式(6.5)の実験式にて精度よく予測できること
が判明した．これによって，設計段階で，エネルギー吸収量を見積もることが可能とな
る． 
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 図 6-26 に，エネルギー吸収量に及ぼすスポット溶接ピッチの影響を整理した結果
を示す．なお，評価に用いた部材は，板厚 t＝1.20 mm，440MPa 級析出強化型高張
力鋼板（表 6.3 中の D3）をプレス成形し，スポット溶接して組立てた H＝200 mm の大
断面凹導入部材（Design A）である．図で，横軸はスポット溶接ピッチで，縦軸は載荷
点変位δ＝0～120 mm までのエネルギー吸収量 Uδ＝0-120 mmである．図から，スポットピ
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較して示す．なお，評価に用いた部材は，板厚t＝1.20 mm，440MPa級固溶強化型高
張力鋼板（表 6.3 中の C3）をプレス成形し，ピッチ 25 mm の条件でスポット溶接して組
立てた部材と，YAG レーザーによって組立てた部材長さ H＝170 mm の大断面凹導入
部材（Design A）である．図 6-27 で，実線はスポット溶接部材，破線はレーザー溶接部
材の場合の結果をそれぞれあらわす． 


























Fig. 6-26. Effect of spot welding pitch on crash energy absorption, U. 
 
 





































Fig. 6-27. Comparison of the load-displacement responses of designed crash boxes 
















             (a) Spot Welding                 (b) Laser welding 
Fig. 6-28. Comparison of the deformation modes of designed crash boxes for large  
size between assembled by 25 mm pitch spot welding and assembled by laser 
welding. 
























(Optional direction A)，短辺側に 10 deg.の剛体壁を衝突させた場合(Optional 









































Fig. 6-29. Effect of the direction of impact load on load-displacement responses of 





































 Optional direction A
 Optional direction B
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       (a)Horizontal (b)Optional direction A  (c)Optional direction B 
Fig. 6-30. Effect of the direction of impact load on the deformation mode of 
designed crash box for large cross section, Design A obtained by FEM.  







(a)Horizontal rigid wall condition       (b) 10 deg. inclined rigid wall condition 
Fig. 6-31. Effect of the direction of impact load on plastic buckling behavior of  




図 6-32，図 6-33 に，板厚 t＝1.0，1.18 mm の 440MPa 級固溶強化型高張力鋼板
(表 6-3 中の C2，C3)を用いて組立てた部材長さ H＝200 mm の大断面凹導入部材
（Design A）と，クラッシュビードが導入された現行品（t＝1.60，1.20 mm の組み合わせ
部材）の落錘型衝撃実験の結果を，比較して示す．なお実験条件は，インパクターを
部材軸方向に向かって水平に衝突させた．図で，横軸は載荷点変位δで，縦軸は荷
重 F ならびにエネルギー吸収量 U である．また図で，実線，破線は凹導入部材を，点
線は現行品をそれぞれあらわす．図から，凹導入部材は現行品に比べ薄肉にもかか
わらず，荷重の絶対値ならびにエネルギー吸収量が高いことがわかる．  




























Fig. 6-32. Comparison of the load-displacement responses between developed  

















Fig. 6-33. Comparison of the energy absorption, U between developed crash box  
and current crash box obtained by DWT.  
 















 Develpoed (t=1.18 mm)
 Developed (t=1.00 mm)
 Current (t=1.60, 1.20 mm)
Developed:Design A



















J]  Develpoed (t=1.18 mm)
 Developed (t=1.00 mm)
 Current (t=1.60, 1.20 mm)
Developed:Design A














Fig. 6-34. Comparison of load-displacement responses between developed crash box  


































 Current(t=1.60, 1.20 mm)





ギー吸収量 Uδ＝0-120 mm である．また図で，●は開発した大断面凹導入部材（Design 
A），○はクラッシュビードが導入された現行品の場合の結果をあらわす．図から，開発

















Fig. 6-35. Relationship between parts weight and impact energy absorption  
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